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ПОВЫШЕНИЕ КОНТАКТНОЙ ПРОЧНОСТИ 
ЗУБЬЕВ ЭВОЛЬВЕНТНОЙ ПЕРЕДАЧИ ЗА СЧЕТ 
УМЕНЬШЕНИЯ УГЛА ЗАЦЕПЛЕНИЯ 
 
Розглянуто вплив кута зачеплення в евольвентній зубчастій передачі на її коефіцієнт торцевого 
перекриття та контактні напруги на зубцях. Запропоновано два підходи для визначення контакт-
них напруг з урахуванням розподілу навантаження між двома парами зубців. 
 
Influence of pressure angle in evolving gear on her profile contact ratio and teeth contact stress is con-
sidered. Two approaches for determination of contact stress taking into account the partition of load be-
tween two pair of teeth are offered. 
 
Постановка задачи. С целью повышения контактной прочности прямо-
зубых передач проектанты зачастую увеличивают угол зацепления wα  с 20° 
до 28° и даже больше, предполагая при этом, что увеличивается приведенный 
радиус кривизны в зацеплении. Но при этом они не обращают внимания на 
другие характеристики зубчатой передачи, которые могут оказать большее 
влияние на контактные напряжения, например, коэффициент торцового пере-
крытия αε  [1, 2]. 
 
Цель работы – показать влияние изменения угла зацепления на коэф-
фициент перекрытия и контактные напряжения в зубчатой передаче. 
 
Обеспечение двупарного зацепления. Увеличение угла зацепления 
эвольвентной передачи wα  не только приводит к уменьшению коэффициента 
перекрытия, но и повышает величину нормальной нагрузки на зуб nF . При 
этом также возрастает радиальная составляющая нагрузки rF , что приводит к 
перегруженности валов и подшипников. Все вышесказанное ясно видно из 
общеизвестных зависимостей 
 
wtn FF αcos= ;     wtr FF αtg= .                                   (1) 
 
Уменьшение угла зацепления, наоборот, приведет к падению нагрузки 
на зуб. При этом возрастет коэффициент перекрытия, и в результате мы мо-
жем получить, что в зацеплении всегда будет находиться не менее двух пар 
зубьев. А это приведет к снижению нагрузки на зуб, теоретически, в два раза. 
На практике, из-за погрешностей изготовления зубьев (в первую очередь, из-
за ошибок шага зацепления) снижение нагрузки будет несколько меньше, а 
для передач с низкой степенью точности практически вообще отсутствует [3]. 
 174
Однако для точных высоконагруженных передач, у которых погрешности 
шага меньше деформации зубьев под нагрузкой (например, привода в авиа-
ции и транспортном машиностроении), реализация коэффициента торцового 
перекрытия 2≥αε  является важной научно-практической задачей. 
Воспользуемся зависимостью для определения αε  в случае суммарного 
коэффициента смещения исходного контура 0=Σx , выраженную через число 
зубьев шестерни 1z  и передаточное число u [4]: 
 













1 +−−++−+= . (2) 
 
Варьируя 1z  и u, определяем из (1) методом последовательных прибли-
жений значение угла зацепления wα , при котором теоретический коэффици-
ент перекрытия равен 2 (коэффициент высоты головки зуба принимаем стан-
дартным 1* =ah ). Результаты расчета представлены в таблице. 
 
Таблица – Минимальное значение угла зацепления, обеспечивающее 








4 14,3 20 
6 15,6 
 
Оценка влияния двупарности зацепления на контактные напряже-
ния. Чтобы в первом приближении учесть число пар в зацеплении, в общеиз-
вестную формулу Герца необходимо ввести целую часть значения коэффици-







EF= ,                                          (3) 
 
где Eпр – приведенный модуль упругости; bw – рабочая ширина зуба; ρпр – 
приведенный радиус кривизны в контакте двух поверхностей. 
Эта формула может приводить к погрешностям при расчете напряжений 
в контакте выпуклой поверхности с вогнутой. В этом случае более корректна 











EF⋅= ,                                              (4) 
 












EF⋅= .                                            (5) 
 
Что касается коэффициента λٕ, то он зависит от приведенного радиуса 
кривизны и может быть определен из графика (см. рисунок), который постро-











Рисунок 3 – График зависимости λ(ρпр/m) 
 
Зависимость (4) необходима для исследования эволютных передач с вы-
пукло-вогнутым контактом, одна из разновидностей которых – дозаполюсная, 
и разработана с целью реализации преимуществ двупарного зацепления [6]. У 
такой передачи угол профиля исходного контура α переменная величина, а в 
полюсе передачи – минимально допустимая по граничной величине угла тре-
ния wf αρ ≤≈ arctg , не приводящей к заклиниванию. Профиль зуба инстру-
ментальной рейки определяется из решения дифференциального уравнения 









′+′=′′ ;       nn xCxCxCCy 12121111 ... ++++= ,                   (6) 
 
а профили зубьев шестерни и колеса можно получить любым общеизвестным 
способом, например, методом профильных нормалей [7]. 
В работе [6] также можно найти необходимые зависимости для опреде-
ления коэффициента перекрытия в эволютном зацеплении. 
     
     
     
     
     











Для более точного решения поставленной задачи целесообразно провес-
ти моделирование контактного взаимодействия зубьев с учетом двупарности 
зацепления методом конечных элементов [8] на основе стандартных CAE па-
кетов (например, ANSYS). В этом случае, построив параметрическую и конеч-
но-элементную модели зубчатого колеса с погрешностями по шагу между 
зубьями, мы можем получить достаточно корректную картину распределения 
деформаций и напряжений и оценить реальную степень снижения нагружен-
ности передачи при двупарном зацеплении. 
 
Выводы.  
1. С уменьшением угла зацепления увеличивается коэффициент пере-
крытия эвольвентной зубчатой передачи [9], что приводит к снижению нор-
мальной нагрузки на зуб и, соответственно, к уменьшению контактных на-
пряжений в полюсной зоне.  
2. Предложено, с целью оценки снижения нагруженности эвольвентных 
и эволютных передач при коэффициенте торцового перекрытия 2≥αε , в за-
висимости для вычисления контактных напряжений (2) и (4) подставлять це-
лую часть значения αε .  
3. Для более точного решения этой задачи предложено применить моде-
лирование контактного взаимодействия зубьев методом конечных элементов. 
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